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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Cílem této diplomové práce bylo ze zadaných parametrů válcové jednotky stanovit průběhy 
sil v klikovém mechanismu. Dále byl proveden návrh možného vyvážení klikového 
mechanismu s použitím jedné vyvažovací hřídele. Byly provedeny výpočty torzního kmitání 
a provedena napěťová analýza navrženého klikového mechanismu.  
KLÍČOVÁ SLOVA 
Klikový hřídel, vyvažovací hřídel, dvouválcový motor, vyvážení motoru, napěťová analýza  
ABSTRACT 
The aim of this master’s thesis was to define force progression in crank-type mechanism 
from the set parameters of the cylindrical unit. Furthermore, the design of the possible 
balance of this crank-type mechanism with one balancing shaft was realized. The 
calculations of torsional vibration and stress analyses of the designed crank-type mechanism 
were realized too. 
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Tato diplomová práce bude pojednávat o možnostech navržení klikového hřídele pro malá 
osobní vozidla s předpokladem, že hlavní rozměry klikového ústrojí budou převzaty z válcové 
jednotky Škoda 1,2 HTP. Navrhovaný klikový hřídel by měl sloužit pro dvouválcový 
čtyřdobý zážehový motor, vybavený přeplňováním. Při uvedení těchto parametrů je patrné, že 
tento klikový hřídel bude sloužit pro motor, který sleduje vývojovou vlnu tzv. downsizingu  
(zmenšování objemu motoru při zachování stejného výkonu). Cílem tohoto trendu je snížení 
spotřeby a s tím související snížená produkce emisí). Tento motor by měl pohánět malá 
městská vozidla a nahradit tak čtyřválcové nebo tříválcové motory, které se dnes v těchto 
vozech používají. 
První část diplomové práce shrnuje dnes používané motory, které slouží pro pohon malých 
automobilů. Druhá část diplomové práce obsahuje výpočty kinematiky a sil vznikajících 
v řešeném klikovém mechanismu. Třetí část diplomové práce pojednává o možnostech 
vyvážení řešeného klikového mechanismu. Pro vyvážení je použit jeden vyvažovací hřídel. 
V této kapitole se řeší tvar vývažků klikového hřídel a je popsána tvorba geometrie těchto 
vývažků. Čtvrtá část diplomové práce obsahuje analýzu torzního kmitání klikového hřídele. 
Torzní kmitání je řešeno pomocí náhradní soustavy skládající se z redukovaných hmotných 
kotoučů s určitým momentem setrvačnosti, které jsou spojeny hladkými hřídeli o stejné 
tuhosti jako skutečný klikový hřídel. Výstupem této analýzy je průběh krouticích momentů 
v jednotlivých úsecích klikového hřídele. Pátá část diplomové práce se obsahuje analýzu 
napětí klikového hřídele. Napěťová analýza je řešena pomocí metody konečných prvků 
v softwaru SolidWorks Simulations. Kapitola pojednává o volbě okrajových podmínek 
nutných pro výpočet. Dále je zde diskutován vliv nastavení sítě (a její kvality) na hodnotě 
napětí. Je řešena problematika zvolených přechodů hlavního čepu na zalomení klikového 
hřídele pomocí analýzy napětí v místě přechodu. V závěru kapitoly se stanovuje bezpečnost 







PŘEHLED SOUDOBÝCH MOTORŮ PRO MALÉ AUTOMOBILY 
1 PŘEHLED SOUDOBÝCH MOTORŮ PRO MALÉ AUTOMOBILY 
Z důvodu snižování produkce škodlivin se pro pohon malých automobilů stále častěji 
používají motory s nižším počtem válců než čtyři. Dnes je nejčastější používaný ukazatel 
ekologičnosti motoru hodnota produkce CO2. V grafu 1 jsou znázorněny hodnoty produkce 
CO2 u několika dnešních automobilů. Z grafu je zřejmé, že jedna z cest, jak snížit produkci 
CO2 zážehových motorů, je snižování počtu válců.   
 
Graf 1: Porovnání produkce CO2. [1] [2] [3] [4] [5] 
1.1 TŘÍVÁLCOVÉ JEDNOTKY 
Jako zástupce soudobých tříválcových motorů uveďme pohonnou jednotku Ford 1,0 
EcoBoost. Tento motor v přeplňované verzi nabízí výkon 92 kW, je vybavený přímým 
vstřikováním, rozvodem DOHC s čtyřmi ventily na válec a variabilním časováním. Tento 
motor by měl nahradit motor Ford Duratec 1.6 Ti-VCT. [3] 
Tabulka 1: Porovnání motorů Ford. 
  
Počet válců Výkon [kW] 
Max. točivý 
moment [Nm] 
Produkce CO2 [g/km] Přeplňování 
Duratec 1.6 Ti-VCT 4 92 159 136 Ne 
1.0 EcoBoost 3 92 170 114 Ano 
 
Motor 1,0 EcoBoost není vybaven žádnou vyvažovací hřídelí. Z toho důvodu u tohoto motoru 
nedošlo k vyvážení momentů od posuvných hmot I. řádu a II. řádu. Tato válcová jednotka by 







































PŘEHLED SOUDOBÝCH MOTORŮ PRO MALÉ AUTOMOBILY 
jeho čistě atmosférické verze. Sloužit by tato verze měla k pohonu malých automobilů (Ford 
Fiesta). Výkon by zde měl být kolem 60 kW.    
 
Obrázek 1: Motor Ford 1,0 EcoBoost. [3] 
  
1.2 DVOUVÁLCOVÉ JEDNOTKY 
Mezinárodní motor roku 2011 (viz. soutěž International Engine of the Year 2011) je 
dvouválec od automobilky Fiat 0,9 TwinAir. Tato válcová jednotka se vyrábí v atmosférické i 
přeplňované verzi. V atmosférické verzi nahrazuje populární motory 1,2 8V Fire a 
v přeplňované verzi nahrazuje motor 1,4 8V.  
Tabulka 2: Porovnání motorů Fiat. 
 






1,2 Fire, 1242 cm3 4 51 102 120 Ne 
0,9 TwinAir, 964 cm3 2 48 89 99 Ne 
1,4 8V, 1368 cm3 4 57 115 132 Ne 
0,9 TwinAir, 875 cm3 2 62 145 98 Ano 
 
Motor 0,9 TwinAir má rovnoměrný zážeh. Jednotlivá zalomení klikové hřídele jsou 





PŘEHLED SOUDOBÝCH MOTORŮ PRO MALÉ AUTOMOBILY 
od posuvných částí I. řádu je použita jedna vyvažovací hřídel. Motor je dále vybaven 
technologií MultiAir, která umožňuje variabilní zdvih ventilů. [6] 
 







2 KLIKOVÝ MECHANISMUS 
Pro analýzu kinematiky klikového hřídele bylo vycházeno z válcové jednotky Škoda 1,2 HTP.  
Vstupní hodnoty potřebné pro výpočet kinematiky mechanismu jsou v tabulce 3. Tyto 
hodnoty byly získány od vedoucího diplomové práce. Výpočet byl proveden v programu 
Mathcad, viz příloha 1. 
Tabulka 3: Základní parametry klikového mechanismu. 
Vrtání  76,5 mm 
Zdvih 86,9 mm 
Počet válců 2 
Kompresní poměr 10 
Poloměr kliky 43,45 mm 
Délka ojnice 138 mm 
Otáčky motoru při maximálním výkonu 5000 min-1 
 
2.1 KINEMATIKA KLIKOVÉHO MECHANISMU 
 
2.1.1 STANOVENÍ DRÁHY, RYCHLOSTI A ZRYCHLENÍ PÍSTU 
Pro výpočet dráhy pístu s [m] byl použit zjednodušený vzorec z literatury [7]:  
    [  
 
 
   
 
 
      (  )     ( )],  (1) 
kde r [m] je poloměr kliky, l [m] je délka ojnice, λ [-] je poměr  
 
 
, α [rad] je úhel pootočení 
kliky od horní úvraťové polohy. 
Rychlost pístu v [m s-1] byla stanovena pomocí derivace dráhy s podle času t: 
      [   ( )  
 
 
       (  )], (2) 
kde   [rad s-1] je úhlová rychlost otáčení hřídele. 
Zrychlení pístu ac [m s
-2
] bylo získáno derivací rovnice pro rychlost pístu podle času t: 
    











PRŮBĚH KINEMATICKÝCH VELIČIN 
Z předchozích výpočtů byly získány průběhy kinematických veličin zadaného mechanismu. 
Tyto průběhy jsou zobrazeny v grafu 2. 
 
 
Graf 2: Průběh kinematických veličin mechanismu. 
  
2.2 STANOVENÍ VNITŘNÍCH SIL V KLIKOVÉM ÚSTROJÍ 
Síly, které působí v klikovém mechanismu, lze rozdělit na síly vnitřní a vnější. Vnitřní síly 
vznikají od tlaku plynu, který působí na píst. Účinek těchto sil je zachycen klikovou skříní 
motoru a tím se dále na venek neprojevuje. Vnější síly vznikají od setrvačných sil, které 
způsobuje pohyb jednotlivých částí klikového ústrojí. Vyvážením vlivu vnějších sil se 
zabývá kapitola 3. [8] 
Výpočet sil v klikovém mechanismu byl proveden pro jednoválec v programu Mathcad podle 
literatury [8], viz příloha 1. Grafické zobrazení působení sil je zobrazeno v obrázku 3. Tlak 
plynů p prostřednictvím pístu vytvoří sílu Fp. Od síly Fp je nutno odečíst setrvačnou sílu Fs, 
která vzniká od hmoty pístu. Výsledná síla Fc se díky pístnímu čepu rozkládá na ojniční 
složku Fo1 a sílu Fn. Síla Fo1 se v plné velikosti přenáší na klikový čep. Proto se síla Fo1  rovná 


































































Obrázek 3: Působení sil v klikovém mechanismu. 
2.2.1 STANOVENÍ HMOTNOSTÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Pro výpočet sil v klikovém mechanismu bylo potřeba znát hmotnosti rotačních částí ojnice a 
pístu (mrot) a hmotnosti posuvných částí ojnice a pístu (mpos). Tyto hmotnosti jsou získány ze 
sériového motoru Škoda 1,2 HTP: 
mrot = 0,334 kg – Z toho hmotnost velkého oka jako střední hodnota dodávaných ojnic činí 
312 g a hmotnost ojničních pánví činí 22 g. 
mosc = 0,394 kg – Z toho hmotnost kompletního pístu včetně kroužků, pístního čepu a pojistek 







2.2.2 INDIKOVANÝ TLAK 
Pro výpočet velikosti sil v klikovém mechanismu bylo potřeba znát indikovaný tlak, který 
vzniká v důsledku hoření plynu ve spalovacím prostoru. Indikovaný tlak byl naměřen na 
stejné válcové jednotce, tj. Škoda 1,2 HTP. Oproti sériovému stavu byla tato válcová jednotka 
vybavena přeplňováním. Získaná data průběhu tlaku ve spalovacím prostoru byla naměřena 
po 2 ° natočení klikového hřídele. Průběh tlaku ve spalovacím prostoru je zobrazen v grafu 3.  
 
Graf 3: Průběh tlaku ve spalovacím prostoru. 
2.2.3 DIAGRAM p-V 
V tabulce jsou uvedeny základní velikosti ploch a objemů válcové jednotky, potřebné pro 
vykreslení diagramu p-V. V grafu 4, je zobrazen p-V diagram, přičemž maximální spalovací 
tlak je 8,51 MPa. 
Tabulka 4: Plochy a objemy válcové jednotky Škody 1,2 HTP. 
  Symbol Hodnota 
Plocha pístu Sp 45,963 [cm
2]   
Objem válce motoru Vz 399,423 [cm
3] 











































Graf 4: Diagram p-V.  
2.2.4 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA PÍSTNÍ ČEP 
Síly působící na pístní čep se mohou rozdělit na síly působící v ose válce a na sílu působící 
kolmo na pohyb pístu, viz obrázek 3. [8] 
SÍLY PŮSOBÍCÍ V OSE VÁLCE 
Staticky ekvivalentní síla Fp [kN] působící na píst od tlaku plynu nad pístem: 
   [(      )    ]    (4) 
kde p [MPa] je tlak ve válci, patm [MPa] je atmosférický tlak, Sp [cm
2] je plocha pístu. 
Setrvačná síla Fs [kN] vznikající od hmoty pístní skupiny: 
          , (5) 
kde mp [kg] je hmotnost pístu.  
Celková síla Fc [kN] působící na píst je: 
         . (6) 











Graf 5:Síly působící na pístní čep v ose válce. 
SÍLA KOLMÁ NA POHYB PÍSTU 
Síla kolmá na pohyb pístu vzniká rozkladem síly Fc. Způsobuje klopný moment, který se 
přenáší do rámu.  
         ( ) [  ]  (7) 
 
















































































































2.2.5 TLAKOVÁ SÍLA PŘENÁŠENÁ OJNICÍ  
Tlaková síla přenášená ojnicí vzniká rozkladem síly Fc. Ojnice tuto sílu v plné výši přenáší na 
klikový čep (Fo1 = Fo2). Tato síla je  
    
  
    ( )
 [  ] . (8) 
  
 
Graf 7:Síla přenášená ojnicí. 
2.2.6 SÍLY PŮSOBÍCÍ NA KLIKOVÝ ČEP 
Odstředivá síla Frod [kN] působící na klikový čep: 
      (       )     . (9) 
 







































































Radiální síla FR [kN] působící na klikový čep je definována vztahem: 
          (   ) . (10) 
 
Graf 9: Radiální síla působící na klikový čep. 
Tečná síla Ft [kN] působící na ojniční čep je definována vztahem: 
          (   ) . (11) 
 
Graf 10: Tečná síla působící na ojniční čep. 
2.3 VÝPOČET TOČIVÉHO MOMENTU 
Točivý moment je obecně definován vztahem: 
        [  ] . (12) 
Hodnota středního indikovaného momentu jednoho válce navrhovaného motoru je 
48,602 Nm. Hodnota maximálního indikovaného momentu jednoho válce je 688,681 Nm. 




















































Graf 11: Točivý moment jednoho válce. 
Rozestup zážehu navrhovaného motoru je nerovnoměrný po 180 ° a 540 ° stupních otočení 
klikového hřídele. Výsledný indikovaný točivý moment celé válcové jednotky je vykreslen 
v grafu 12.  
 
Graf 12: Točivý moment válcové jednotky. 
Střední indikovaný výkon je definován vztahem: 
           [  ] , (13) 
kde Mkis [Nm] je střední indikovaný moment. 






























































VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
3 VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Vyvážení klikového mechanismu se provádí k odstranění nebo zmenšení účinků vnějších 
setrvačných sil, které vznikají v důsledku pohybu mechanismu. Cíleného vyvážení se dá 
dosáhnout vhodným uspořádáním klikového mechanismu tak, aby se hlavní setrvačné síly 
navzájem kompenzovaly. Ve většině případů uspořádání klikového mechanismu se 
přirozenému vyvážení nedá dosáhnout, proto je zapotřebí připojit ke klikovému mechanismu 
další hmotu - protizávaží. Protizávaží působí proti účinku setrvačných sil klikového 
mechanismu. [8] [9] 
U víceválcových motorů působí setrvačné síly jednotlivých válců v různých rovinách. Díky 
tomu setrvačné síly vyvolávají momenty. Tyto momenty se snaží natočit motorem kolem jeho 
těžiště. [7] 
U vyváženého klikového mechanismu dochází k menšímu tření v ložiskách klikového hřídele, 
ale protizávaží zvyšuje hmotnost motoru. Velké a hmotné vývažky vedou ke snížení 
kritických otáček způsobených torzními kmity klikového hřídele.  
3.1 ROZBOR ZADANÉHO KLIKOVÉHO MECHANISMU Z HLEDISKA VYVÁŽENÍ 
V klikovém mechanismu vznikají setrvačné síly, které vznikají vlivem:  
 rotačních hmot, 
 posuvných hmot I. řádu, 
 posuvných hmot II. řádu.  
Protože se jedná o víceválcový motor, budou řešeny i momenty vzniklé od setrvačných sil. 
Jedná se o tyto momenty: 
 od rotačních hmot, 
 od posuvných hmot I. řádu, 
 od posuvných hmot II. řádu.  
Uvažovány byly pouze setrvačné sily I. a II. řádu, protože amplituda vyšších řádů setrvačných 
sil od posuvných hmot je malá. V grafu 13 jsou porovnány velikosti setrvačných sil různých 
řádu u zadaného motoru při otáčkách klikového hřídele 5000 za minutu. [9] 
Pokud v zadaném klikovém mechanismu působí některá z výše uvedených setrvačných sil 
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Graf 13: Velikost setrvačné síly posuvných částí. 
 
3.1.1 SETRVAČNÉ SÍLY 
SETRVAČNÁ SÍLA ROTAČNÍCH HMOT 
Setrvačná síla rotačních hmot působí ve směru svých klik. Výslednice se stanoví jako 
superpozice vektorů těchto sil, působící radiálně od středu otáčení. Výslednice setrvačných sil 
rotačních hmot je nulová, jestliže je vektorový obrazec sil uzavřen. Tento případ nastane, 
pokud kliky hřídele při pohledu ve směru osy hřídele tvoří pravidelnou „hvězdici“.  
V zadaném klikovém mechanismu tento případ nastává. Proto jsou setrvačné síly rotačních 
hmot v zadaném klikovém mechanismu přirozeně vyváženy, viz obrázek 4. [7] [8] 
Setrvačná síla vzniká rotací hmoty zalomení a rotačního podílu ojnice. Během jedné otáčky 
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Obrázek 4:Schéma stanovení výslednice setrvačných sil rotačních hmotností. 
SETRVAČNÁ SÍLA POSUVNÝCH HMOT I. ŘÁDU 
Výslednice setrvačných sil posuvných částí prvního řádu se stanoví skládáním vektorů 
amplitud ve směru jednotlivých zalomení klikového hřídele. Tato výslednice bude nulová, 
jestliže z pohledu osy klikového hřídele vnikne pravidelná kliková „hvězdice“. V zadaném 
klikovém mechanismu tento případ nastává, jednotlivé sílové účinky se vyrušily, viz 
obrázek 5. [7] [8] 
Setrvačná síla vzniká příčinou pohybující se hmotě pístu a posuvného podílu ojnice. Velikost 
setrvačné síly posuvných hmot není během otáčení klikového hřídele konstantní, ale cyklicky 
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Obrázek 5: Schéma stanovení výslednice setrvačných sil posuvných hmot I. řádu. 
 
SETRVAČNÁ SÍLA POSUVNÝCH HMOT II. ŘÁDU 
 
Výslednice setrvačných sil posuvných částí druhého řádu se stanoví stejným způsobem, avšak 
jednotlivé amplitudy se vynášejí ve směru fiktivních klik, které jsou od původních klik 
posunuty o dvojnásobný úhel. Jednotlivé silové účinky se vyruší, jestliže z pohledu osy 
klikového hřídele vznikne pravidelná hvězdice. Tento případ v zadaném klikovém 
mechanismu nenastává (viz obrázek 6). Setrvačná síla II. řádu tedy není přirozeně vyvážena, 
ale naopak dosahuje dvojnásobné velikosti ve srovnání s harmonickou složkou jednoduchého 
klikového ústrojí. V grafu 14 je vykreslena okamžitá hodnota setrvačné síly II. řádu. [7] [8] 
 
Pro vyvážení této síly je potřeba dvou vyvažovacích hřídelů otáčejících se dvounásobnou 
úhlovou rychlostí než klikový hřídel. Řešení je nákladné, proto se v této práci vyvážením 
setrvačných sil II. řádu neřešilo. 
 
Okamžitá hodnota setrvačné síly posuvných hmot II. řádu: 
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Graf 14: Okamžitá hodnota setrvačné síly posuvných částí II. řádu v závislosti na úhlu natočení 
klikového hřídele 
 
Obrázek 6: Schéma pro stanovení výslednice setrvačných sil posuvných hmot II. řádu. 
 
3.1.2 MOMENTY VZNIKLÉ OD SETRVAČNÝCH SIL 
Zadaný klikový mechanismus je uspořádán tak, že zde působí volné momenty ve velké míře. 
Proto se bude vyvažování zadaného klikového mechanismu provádět právě pro tyto vzniklé 
momenty. 
MOMENT VZNIKLÝ OD SETRVAČNÝCH SIL ROTAČNÍCH HMOTNOSTÍ 
Moment vzniká od setrvačných sil rotačních hmotností, viz obrázek 7.  Tento moment lze na 
















































VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Moment vzniklý od setrvačných sil rotačních hmotností je [7]: 
           
    [Nm], (15) 
kde A [m] je rameno působiště sil (rozteč klikových čepů), viz obrázek 7. 
 
Obrázek 7: Schéma vzniku momentu od rotačních hmot. 
MOMENT VZNIKLÝ OD SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH HMOT I. ŘÁDU 
Schéma vzniku moment od posuvných hmot I. řádu je zobrazeno v obrázku 8.  Moment není 
během otáčení hřídele konstantní ale má tvar kosinu. K vyvážení tohoto momentu je nutné 
dvou vývažků, které se budou otáčet stejnou úhlovou rychlostí jako klikový hřídel, ale každý 
vývažek opačnou úhlovou rychlostí.  
Moment vzniklý od setrvačných sil posuvných hmot I. řádu je definován vztahem [7]: 
              
    [Nm] . (16) 
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MOMENT VZNIKLÝ OD SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH HMOT II. ŘÁDU 
Fiktivní kliky klikového mechanismu mají oproti skutečnému klikovému mechanismu úhly 
natočení zdvojnásobeny, viz obrázek 9. Tento moment v zadaném klikovém mechanismus 
nevzniká. 
 
Obrázek 9: Schéma pro stanovení vzniku momentu od posuvných hmot II. řádu. 
3.2 MOŽNÉ ZPŮSOBY VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
V kapitole je provedeno srovnání možností vyvážení momentů vzniklých od setrvačných sil 
(diskutovaných v přechozí kapitole) [8]:  
SILOVÉ VYVÁŽENÍ 
Vývažky se umísťují za každé zalomení, viz obrázek 10, tak aby odstranily účinek 
setrvačných sil, které v mechanismu vznikají. Pokud je účinek setrvačných sil odstraněn 
vývažky, potom nevznikají ani momenty v klikovém mechanismu. Tento způsob vyvažování 
má hlavní výhodu v tom, že méně zatěžuje kliková ložiska. Nevýhodou je zvýšení celkové 
hmotnosti klikového hřídele v porovnání s ostatními možnosti vyvážení. [8] 
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MOMENTOVÉ VYVÁŽENÍ 
Momentové vývažky se umísťují jen na koncích hřídele, viz obrázek 10. Tyto vývažky 
způsobují moment opačný než je moment od setrvačných sil a proto účinek setrvačných sil 
eliminuje. Nevýhoda spočívá v tom, že tyto krajní vývažky jsou relativně velké, a proto tato 
varianta nemusí být vždy proveditelná. Výhodou tohoto vyvážení je možnost umístění 
vývažků na větším rameni, než působí setrvačné síly. Díky tomu je výsledná hmotnost hřídele 
menší, než u silového vyvážení. [8] 
 
Obrázek 11: Schéma momentového vyvážení. 
 
KOMBINOVANÉ VYVÁŽENÍ 
Kombinované vyvážení vznikne použitím silového a momentového vyvážení zároveň. 
3.3 VLIV TVARU VÝVAŽKŮ 
Pro stanovení vlivu tvaru vývažku na hmotnost klikového hřídele byl porovnán vývažek 
s jednoduchým tvarem a vývažek s hmotností soustředěnou u maximálního průměru vývažku. 
Tyto vývažky jsou zobrazeny v obrázku 12 včetně jejich rozměrů. Vývažky vyvažují stejnou 
velikost setrvačných sil. Vývažek 1 je jednoduchého tvaru bez omezení maximálního 
průměru. Vývažek 2 je jednoduchého tvaru, ale s omezením maximálního průměru. Vývažek 
3 je tvarován s ohledem na umístění hmoty u maximálního průměru vývažku. Tvar vývažku 
byl vybrán s ohledem na kombinaci nejmenší hmotnosti a zástavbových rozměrů. Porovnání 
hmotností a momentů setrvačnosti jednoho zalomení s použitím jednotlivých vývažku je 
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Obrázek 12: Různé tvary vývažků pro vyvážení stejné hmotnosti. 
Tabulka 5: Porovnání tvaru vývažků. 
 Vývažek 1 Vývažek 2 Vývažek 3 
Hmotnost jednoho zalomení [kg] 2,49 2,65 2,58 
Moment setrvačnosti jednoho zalomení [kg mm2] 4922 4994 5015 
 
3.4 STANOVENÍ VELIKOSTI VÝVAŽKŮ 
V programu Proengineer byl vytvořen kompletní 3D model klikového hřídele. Cílem 
vyvažování bylo vytvořit vývažky na klikovém hřídeli pro vyvážení momentu vzniklého od 
setrvačných sil rotačních hmotností a momentu vzniklého od posuvných částí I. řádu. Byly 
provedeny tři studie s různými umístěními vývažků na klikový hřídel: 
1. silové vyvážení momentu vzniklého od setrvačných sil rotačních hmotností a silové 
vyvážení momentu vniklého od posuvných částí I. řádu. – tzv.: silové vyvážení 
klikového mechanismu, 
2. silové vyvážení momentu vzniklého od setrvačných sil rotačních hmotností a 
momentové vyvážení momentu vzniklého od posuvných částí I. řádu. – 
tzv.: kombinované vyvážení klikového mechanismu 
3. momentové vyvážení momentu vzniklého od setrvačných sil rotačních hmotností a 
momentové vyvážení momentu vzniklého od setrvačných sil posuvných částí I. řádu. 
– tzv.: momentové vyvážení klikového mechanismu 
 
3.4.1 TVORBA VÝVAŽKŮ PRO SILOVÉ VYVÁŽENÍ 
Pro vyvážení momentu vzniklého od setrvačných sil rotačních hmotností bylo potřeba do 
programu Proengineer umístit jedno zalomení klikového hřídele. Do ojničního čepu byla 
umístěna hmota rotačního podílu ojnice. Vývažky zalomení byly předběžně vytvořené, 
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VYTVOŘENÍ HMOTY ROTAČNÍHO PODÍLU OJNICE 
Byl namodelován dutý válec s libovolnou hustotou materiálu. V programu Proengineer byla 
použita funkce Optimization tak, aby výsledná hmotnost modelu byla 0,334 kg (hmotnost 
rotačního podílu ojnice). Proměnným parametrem (kóta, která se mění s cílem splnit 
podmínku optimalizace) byl velký průměr dutého válce. Celý postup je znázorněn v obrázku 
13.  
 
Obrázek 13: Vytvoření hmoty rotačního podílu ojnice. 
 STANOVENÍ VELIKOSTI VÝVAŽKU PRO SILOVÉ VYVÁŽENÍ MOMENTU VZNIKLÉHO OD 
SETRVAČNÝCH SIL ROTAČNÍCH HMOT 
Do modelu jednoho zalomení klikového hřídele byla na ojniční čep umístěna hmota rotačního 
podílu ojnice, viz obrázek 14 (zlatá barva). Funkce Optimization byla využita pro umístění 
těžiště do osy otáčení klikového hřídele. Jako proměnné byly vybrány některé (tak, aby jejich 
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Obrázek 14: Model pro stanovení velikosti vývažků u silového vyvážení. 
 
 
Obrázek 15: Stanovení velikosti vývažku pomocí funkce Optimization v programu Proengineer. 
STANOVENÍ VELIKOSTI VÝVAŽKU PRO SILOVÉ VYVÁŽENÍ MOMENTU VZNIKLÉHO OD 
SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH ČÁSTÍ I. ŘÁDU 
V mechanismu je použit vyvažovací hřídel, který vyvažuje polovinu hmoty posuvných hmot 
I. řádu. Proto je potřeba vytvořit pouze polovinu hmoty posuvných hmot I. řádu. Tato hmota 
se vytvořila stejným postupem jako hmota rotačního podílu ojnice.  
Velikosti vývažků se stanovily podobným způsobem jako v předchozím kroku, viz 
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Obrázek 16: Stanovení velikosti vývažků pro silové vyvážení posuvných hmot I. řádu. 
3.4.2 TVORBA VÝVAŽKŮ PRO MOMENTOVÉ VYVÁŽENÍ 
Pro stanovení hmotnosti vývažků pro momentové vyvážení bylo využito následujícího 
vzorce: 





 , (17) 
kde mv [kg] je hmotnost vývažku, mn [kg] je hmotnost nevyvážených hmot, rn [m] je poloměr 
nevyvážených hmot (vzdálenost těžiště hmoty od osy rotace), rv [m] je poloměr vývažku 
(vzdálenost těžiště hmoty od osy rotace), a [m] je rameno nevyvážených hmot, b [m] je rame-
no vývažku. 
STANOVENÍ VELIKOSTI VÝVAŽKU PRO MOMENTOVÉ VYVÁŽENÍ MOMENTU VZNIKLÉHO OD 
SETRVAČNÝCH SIL ROTAČNÍCH HMOT 
Hmotnosti a poloha těžiště zadaného klikového mechanismu byly získány z 3D modelu 
v programu Proengineer pomocí funkce Mass Properties. Vstupní hodnoty potřebné pro 
výpočet hmotnosti vývažku jsou zobrazeny v obrázku 17 (zlatou barvu má rotační podíl 
ojnice). Tyto hodnoty byly dále dosazeny do vzorce (17), za předpokladu, že poloměr 
vývažku je předběžně zvolen. Ze vzorce byla získána předběžná hmotnost vývažku. Pro 
přiřazení předběžné hmotnosti vývažku bylo použito funkce Optimization, jehož cílem bylo 
přiřadit vývažku vypočítanou hmotnost podle vzorce 1. 
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Obrázek 17: Funkce Mass Properties u nevyvážených hmot. 
Hlavním hlediskem byla stálá platnost rovnost vzorce (17). Toho bylo dosaženo postupnou 
cílenou změnou hmotnosti vývažku. Na obrázku 18 je výsledná geometrie vývažku. Získané 
hodnoty (funkce Mass Properties) jsou pro kontrolu dosazeny do vzorce (17): 
         
      
     
 
    
    
       [  ] . (18) 
Hmotnost vývažku získaného optimalizací je 1,047 kg. Optimalizace tedy proběhla správně 
podle předdefinovaných požadavků.  
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STANOVENÍ VELIKOSTI VÝVAŽKU PRO MOMENTOVÉ VYVÁŽENÍ MOMENTU VZNIKLÉHO OD 
SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH HMOT I. ŘÁDU 
Postup je podobný jako v předchozím kroku. Tento vývažek má vyvažovat polovinu 
posuvných hmot, které vzniknou díky hmotě pístu a posuvné části ojnice. Na obrázku 19 je 
zobrazen výsledný tvar vývažku.  
 
Obrázek 19: Funkce Mass Properties u momentového vývažku posuvných částí I. řádu. 
Kontrola rovnosti vzorce (17): 
   
     
 
 
     
     
 
    
    
       [  ] . (19) 
Rovnost platí, protože hodnota hmotnosti získaného optimalizací je 0,118 kg, viz obrázek 19. 
3.4.3 STANOVENÍ VELIKOSTI VÝVAŽKŮ U VYVAŽOVACÍHO HŘÍDELE 
U všech variant klikového hřídele této diplomové práce, slouží vyvažovací hřídel k 
polovičnímu momentovému vyvážení momentu vzniklého od setrvačných sil posuvných částí 
I. řádu. Druhá polovina, jak již bylo uvedeno, je vyvážena vývažky na klikovém hřídeli. 
Vyvažovací hřídel má jeden vývažek umístěn v ozubeném kole, které vyvažovací hřídel 
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Obrázek 20: Vyvažovací hřídel válcové jednotky 
Stanovení velikosti vývažků na vyvažovacím hřídeli je podobné jako u momentového 
vyvažování na klikovém hřídeli. Na obrázku 21 jsou zakótovány vzdálenosti, které byly 
odměřeny pro výpočet vyvážení.   
 
 
Obrázek 21: Momentové vyvážení pomocí vyvažovacího hřídele. 
Po dosazení hodnot do vzorce (17) a následné optimalizaci tvaru vývažku je finální tvar 
vývažku umístěného v ozubeném kole zobrazen v obrázku 22. Výsledný tvar vývažku na 
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Obrázek 22: Kolo vyvažovacího hřídele. 
 
Obrázek 23: Vývažek umístěný na konci vyvažovacího hřídele. 
Kontrolní dosazení do rovnice (17) pro vývažek na ozubeném kole: 
   (  )  
     
 
 
     
    
 
  
      
       [  ] . (20) 
Výsledná hmotnost vývažku se rovná s hmotností CAD modelu, viz obrázek 22.  
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   (  )  
     
 
 
     
     
 
  
      
       [  ] . (21) 
Výsledná hmotnost vývažku se rovná s hmotností 3D modelu, viz obrázek 23.  
3.5 VÝSLEDNÉ VARIANTY KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Výsledné varianty klikového hřídele jsou zobrazeny v obrázku 24 (silová varianta vyvážení), 
25 (kombinovaná varianta vyvážení) a 26 (momentová varianta vyvážení). Porovnání 
hmotností jednotlivých variant klikových hřídelů je uvedeno v tabulce 6. Z hlediska 
hmotnosti se jako vhodná varianta klikového hřídele jevila varianta pro momentové vyvážení 
klikového mechanismu. Naneštěstí má tato varianta klikového hřídele maximální průměr 
vývažků 164,37 mm, maximální dovolený průměr vývažku je avšak pouze 153 mm. Takto 
dimenzovaný vývažek má kolizi s pístem (obrázek 27) nebo by se nemusel vejít do klikové 
skříně. Další nevýhodou velkého vývažku je jeho velký moment setrvačnosti, který může 
nepříznivě působit na torzní kmitání hřídele. Z navržených variant byly možné jen první dvě 
varianty (silové a kombinované vyvážení). S ohledem na hmotnost klikového hřídele bylo pro 
další výpočty uvažováno s variantou klikového hřídele pro kombinované vyvážení klikového 
mechanismu. Tato zvolená varianta je zobrazena v obrázku 28. Zpočátku bylo uvažováno 
o obou prvních variantách (silová varianta vyvážení, kombinovaná varianta vyvážení), ale při 
výpočtech torzního kmitání bylo zjištěno, že rozdíl mezi těmito variantami klikového hřídele 
byl velmi malý (2 %).  
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Obrázek 25: Klikový hřídel pro kombinované vyvážení klikového mechanismu. 
 
Obrázek 26: Klikový hřídel pro momentové vyvážení klikového mechanismu. 
 
Tabulka 6: Hmotnosti výsledných variant klikových hřídelů. 
Varianta klikového hřídele Váha [kg] 
Klikový hřídel pro silové vyvážení klikového mechanismu 7,511 
Klikový hřídel pro kombinované vyvážení klikového mechanismu 7,278 
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TOZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
4 TORZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Torzní kmitání klikového hřídele spalovacích motorů vzniká z působení proměnlivého 
točivého momentu. Tyto kmity krouticího momentu způsobují kroucení klikového hřídele. 
Torzní kmitání klikového hřídele se v provozu projevuje chvěním celého motoru, dále může 
například měnit časování ventilů a to má nepříznivý vliv na klidný a rovnoměrný chod 
motoru.   
 
Skutečný klikový mechanismus se při výpočtu nahrazuje redukovanou soustavou, která je 
z hlediska pružnosti v kroucení rovnocenná se skutečným klikovým mechanismem. Do 
původního klikového mechanismu se zahrnuje nejen klikové ústrojí, ale i ostatní přípojné 
agregáty a hmoty. V tomto případě se bude brát zřetel na vyvažovací hřídel. Pro výpočet 
torzního kmitání se klikový mechanismus zjednodušuje. Redukovaná soustava po redukci 
obsahuje hmotné kotouče, spojené mezi sebou válcovými nehmotnými hřídeli. Redukovaná 
soustava vznikne pomocí redukce hmot a redukcí délek. Tyto operace se řeší přibližně za 
těchto zjednodušujících předpokladů: 
- redukované hmoty jsou konstantní a nezávislé na čase, 
- redukované délky jsou konstantní a nezávislé na čase, 
- hmoty klikového ústrojí jsou rovnoměrně rozloženy podél klikového hřídele, 
- spojovací hřídele jsou nehmotné. 
Výsledná redukovaná soustava je hladký nehmotný hřídel, s průměrem voleným jako je 
průměr hlavních ložisek, jenž má určitou tuhost. Tento redukovaný hřídel spojuje nekonečně 
tuhé kotouče s určitým momentem setrvačnosti, viz obrázek 29.[8] 
Výpočty této kapitoly jsou provedeny v programu Mathcad, viz příloha 1. 
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4.1 REDUKCE HMOT 
Při redukci hmot se pro uvažované části soustavy určí moment setrvačnosti k ose rotace 
klikového hřídele. Pokud je s uvažovanou hmotou spojena další pohybující se hmota 
(například hmota posuvných částí pístní skupiny), pak se tato hmota redukuje na poloměr 
kliky r, protože redukovaná hmota musí mít stejnou kinetickou energii. Pro redukce hmoty 
rotujícího podílu ojnice mrot platí následující vztah [7]: 
           
  [     ] . (22) 
Redukovaná hmotnost posuvných částí klikového mechanismu se opět počítá z podmínky 
rovnosti kinetických energií před a po redukci. Redukce posuvných hmot [7] je: 






) [  ]  (23) 
Redukovaný moment setrvačnosti posuvných hmot pístní skupiny se vypočítá podobně jako u 
redukce hmoty rotačního podílu ojnice [8], totiž: 
                     
  [     ]  (24) 
Momenty setrvačnosti dalších částí klikového mechanismu byly určeny z 3D modelu 
v programu Proengineer. Jedná se o moment setrvačnosti předního konce klikového hřídele 
Jpred_konec, moment setrvačnosti jednoho zalomení klikového hřídele Jzalomení, moment 
setrvačnosti příruby setrvačníku Jpriruby, moment setrvačnosti vyvažovacího hřídele Jvyv_hrid, 
moment setrvačnosti poháněcího kola vyvažovacího hřídele Jpoh_vyv. Velikosti těchto 
momentů setrvačnosti jsou uvedeny v tabulce 7. 
Tabulka 7: Velikost setrvačných momentů odměřených z programu Proengineer 
 Jpred_konec Jpriruby Jzalomení Jvyv_hrid Jpoh_vyv                
Moment 
setrvačnosti 
[kg   ] 
5,89 10-5 6,61 10-4 5.64 10-3 1,28 10-3 8,78 10-4 6,31 10-4 3,81 10-4 
 
Momenty setrvačnosti řemenice a setrvačníku byly převzaty ze stávající válcové jednotky 
Škoda 1,2 HTP. Velikosti momentu setrvačnosti řemenice Jremenice a momentu setrvačnosti 
setrvačníku Jsetrvacniku  jsou uvedeny v tabulce 8. 
Tabulka 8: Momenty setrvačnosti válcové jednotky Škoda 1,2 HTP. 
 Jremenice Jsetrvacniku 
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4.1.1 VÝPOČET REDUKOVANÝCH MOMENTŮ SETRVAČNOSTI 
Výpočet redukovaných momentů pro redukovanou (náhradní) soustavu zobrazené v obrázku 
29 se skládá z následujících částí. 
 
Redukovaný moment setrvačnosti prvního kotouče redukované soustavy: 
                            , (25) 
kde J0red [     ]  je redukovaný moment setrvačnosti předního konce klikového hřídele 
s řemenicí. 
Vyvažovací hřídel je poháněn ozubeným soukolím s převodem u = 1. Pokud dosadíme do 
vzorce pro výpočet redukovaného momentu setrvačnosti přídavných hmot (26), zjistíme, že se 
moment setrvačnosti přídavné hmoty vyvažovacího hřídele chová pro redukovanou (náhradní) 
soustavu jako hmota umístěná přímo na klikovém hřídeli (např. řemenice).  
Vzorec pro výpočet redukovaného momentu setrvačnosti přídavných hmot [8]: 
                          ( 
  )  , (26) 
kde Jred_prid_hmot  [     ]  je redukovaný moment setrvačnosti přídavné hmoty, u je převod 
mezi redukovanou soustavou a přídavnou hmotou. 
 
Redukovaný moment druhého kotouče redukované soustavy: 
 
                             , (27) 
kde Jred1 [     ]  je redukovaný moment setrvačnosti vyvažovacího hřídele s ozubeným 
kolem, který vyvažovací hřídel pohání. 
Redukovaný moment třetího a čtvrtého kotouče redukované soustavy: 
                                     , (28) 
kde Jred2 [     ] je redukovaný moment setrvačnosti jednoho zalomení klikového hřídele, 
s hmotou rotačního podílu ojnice a posuvnou hmotou ojnice a pístu.  
Redukovaný moment setrvačnosti pátého kotouče redukované soustavy: 
                     , (29) 
kde Jred4  [     ] je redukovaný moment setrvačnosti příruby pro uchycení setrvačníku a 
setrvačníku.  
Redukované momenty setrvačnosti dle soustavy zobrazené v obrázku 29 jsou v tabulce 
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Tabulka 9: Redukované momenty setrvačnosti. 
 Jred0 Jred1 Jred2 Jred3 Jred4 
Redukovaný moment 
setrvačnosti [kg   ] 
1,886 10-3 2,157 10-3 6,65 10-3 6,65 10-3 0,107 
 
4.2 REDUKCE DÉLEK 
Redukce délek klikového mechanismu se provádí na hladký nehmotný hřídel s určitým 
redukovaným průměrem Dred  a redukovanou délkou lred. Cílem je, aby měl tento náhradní 
hřídel stejnou pružnost jako hřídel původní. To znamená, že při působení rovnocenného 
krouticího momentu se náhradní hřídel natočí o stejný úhel jako skutečný klikový hřídel. 
Výpočet redukované délky klikového zalomení je značně složitý, protože ve skutečnosti 
hřídel nakrucují tangenciální síly na klikách (nejsou zde klasické silové dvojce na koncích 
hřídele) a navíc vznikají i vedlejší torze. Vedlejší torze jsou způsobeny reakcemi v ložiskách, 
které přenáší tangenciální sílu z jednoho zalomení i na vedlejší zalomení. Pro výpočet se tedy 
používají semiempirické vzorce, které jsou upraveny podle skutečných výsledků naměřených 
na reálných motorech ve zkušebně. [7] [10] 
Klikový hřídel se rozloží na dílčí úseky, rozdělené dle umístění hmotných kotoučů podle 
redukované soustavy zobrazené v obrázku 29. Reálné rozdělení klikového hřídele je 
zobrazeno v obrázku 30.  Výsledné redukované délky klikového hřídele jsou uvedeny 
v tabulce 10. 
 
Obrázek 30: Rozdělení klikového hřídele na úseky. 
Pro výpočet redukované délky zalomení klikového hřídele byl použit semiempirický vzorec 
podle Ker Wilsona [10]: 
                  
  [
           
   
  
           
   
  
      (       )
         
 ]     (30) 
kde lred_zalomeni [m] je redukovaná délka zalomení, Dhc [m] je průměr hlavního čepu, Lhc [m] je 
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je poloměr kliky, Lram [m] je délka ramene kliky, bram [m] je šířka ramene kliky. Hřídel byl 
redukován na průměr hlavního ložiska proto Dred = Dhc. 
Výpočet redukované délky 1. úseku. 
K výpočtu byl použit vzorec pro výpočet dutého hřídele. U reálného motoru, je součástí 
volného konce klikového hřídele kolo pohonu vyvažovacího hřídele a kolo řemenice. To 
způsobuje výrazné zvýšení tuhosti této části klikového hřídele. Při výpočtu redukované délky 
bylo proto za vnější průměr hřídele dhrid dosazen průměr hlavního ložiska klikového hřídele 
Dhc.  Redukovaná délka prvního úseku lred_remenice [m] [10] je definována: 
                  
    
 
     
      
     (31) 
kde lkc [m] je délka volného konce řemenice, dhrid [m] je vnější průměr dutého hřídele, dotv [m] 
je vnitřní průměr dutého hřídele.    
Výpočet redukované délky 2. úseku. 
Druhý úsek se spočítá jako součet dílčích redukovaných délek těles, půlky délky hlavního 
ojničního čepu a půlka délka zalomení. 
Výpočet redukované délky 3. úseku. 
Redukovaná délka 3. úseku se rovná redukované délce zalomení lred_zalomeni. 
Výpočet redukované délky 4. úseku. 
Redukovaná délka čtvrtého úsek byla určena jako součet dílčích redukovaných délek těles 
jako, délka příruby pro uchycení setrvačníku, půl délky zalomení a půl délky hlavního čepu 
klikového hřídele. Redukovaná délka čtvrtého úseku lred_setr [m] [10] potom je: 
             
    
 
  
                               (32) 
kde lp [m] je délka příruby pro setrvačník, dp [m] je roztečný průměr pro uchycení 
setrvačníku. 
Tabulka 10: Redukované délky klikového mechanismu. 
 1. úsek 2. úsek 3. úsek 4. úsek 
Redukovaná 
délka [m] 
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4.3 STANOVENÍ TORZNÍCH TUHOSTÍ 
Tuhosti spojení hmotných kotoučů redukované soustavy zobrazené v obrázku 29 se stanovily 
podle následujícího vzorce [10]: 
  
    
    
  [
  
   
],  (33) 
kde G [MPa] je modul pružnosti ve smyku, lred [m] je redukovaná délka úseků mezi 
hmotnými kotouči náhradní soustavy. Jp [m
4
] je polární moment redukovaného průřezu 
v krutu. 
Tabulka 11: Tuhost jednotlivých spojovacích úseků redukované soustavy. 
 C0 C1 C2 C3 
Tuhost [
  
   
] 8,704 105 5,649 105 3,378 105 5,324 105 
 
4.4 VÝPOČET FREKVENCE VLASTNÍHO KMITÁNÍ 
Vlastní kmitání je druh harmonického pohybu, který je vyvolán vnějším impulzem. Soustava 
pak dále kmitá bez dalšího impulzu. Pasivní odpory (tlumení) pohltí energii a kmitání ustane. 
Velikost vlastních kmitů redukované soustavy je dáno velikostí momentů setrvačností 
kotoučů a tuhostí částí mezi kotouči.  
Pro výpočet vlastních torzních kmitů byla použita Langrangeova pohybová rovnice 
v maticovém tvaru [11]: 
  ̈    ̇      , (34) 
kde M [kg  m2] je matice momentů setrvačnosti, K [Nm  s  rad-1] je matice tlumení, C 
[Nm rad−1] matice tuhosti a Q [Nm] je působení vnějších sil.  
Při určovaní vlastních frekvencí platí, že K=0 a Q=0, výsledná rovnice má tedy tvar: 
  ̈      ,  (35) 
kde q je vektor zobecněných souřadnic s tvarem řešení [11]: 
          (36) 
kde w [-] je vektor amplitud,   [rad s-1] je úhlová rychlost. 
Po derivaci a dosazení rovnice (36) do rovnice (35) má výsledná rovnice tvar: 
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Po vynásobení rovnice (37) inverzní maticí M-1 se rovnice převede na problém vlastních čísel 
[11]: 
 
(      )     , (38) 
kde A=M
-1 C je čtvercová matice,    = 
  je vlastní číslo, I je jednotková matice a x je vlastní 
vektor. Řešením jsou vektory vlastních tvarů. Vlastní tvary je poměrná veličina, proto se volí 
první člen vlastních tvarů jednotkový a ostatní členy jsou jeho násobky: 
   
  
  
 [ ] . (39) 
V praxi se uvažují pouze první dva tvary vlastního kmitání soustavy. V grafu 15 vykreslen 
první tvar vlastního kmitání soustavy (jednouzlové) a v grafu 16 je vykreslen druhý tvar 
vlastního kmitání soustavy (dvouuzlové). 
 











TOZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
 
Graf 16: Druhé vlastní kmitání soustavy. 




  [  ]   (40) 
První vlastní frekvence soustavy je N1 = 691 Hz a druhá vlastní frekvence soustavy je 
N2 = 1820 Hz.  
 
 
4.5 BUDÍCÍ SÍLY 
Budící síly vyvolávají periodicky vynucené torzní kmitání, které je buzeno proměnnými 
točivými momenty.  
4.5.1 AMPLITUDY BUDÍCÍHO MOMENTU 
Budící moment se u čtyřdobého motoru periodicky opakuje vždy po dvou otáčkách. Tuto 




 ∑     
 (      
 
 
)   
         (41) 
kde Mb = |q|  [  ] je amplituda budícího momentu, náležící řádu k, j je imaginární jednotka, 
n je počet vzorků točivého momentu (indikátorový diagram je naměřen po 2 °, perioda cyklu 
je 720 °, proto je počet vzorku 360), Mi je konkrétní hodnota točivého momentu vzorku i.  
V grafu 17 je zobrazena amplituda budícího momentu Mbk [Nm] v závislosti na řádu 
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Graf 17: Amplituda budícího momentu. 
 
4.5.2 KRITICKÉ OTÁČKY  
V okamžiku kdy se frekvence vnějšího působení rovná frekvenci vlastního kmitání dojde 
k rezonanci, což způsobuje velké (teoreticky nekonečně velké) amplitudy kmitání s možností 
destrukce klikového hřídele. Tyto otáčky se označují jako kritické otáčky. Pomocí výpočtu lze 
zjistit, zda se tyto kritické otáčky nachází v pásmu provozních otáček motoru. [8] 
Hodnoty kritických otáček prvního vlastního kmitání [8] jsou: 
     
  
 
 . (42) 
Zatímco hodnoty kritických otáček druhého vlastního kmitání [8] jsou: 
     
  
 
 , (43) 




Všechny kritické otáčky nemusí být nebezpečné, protože záleží na velikosti rezonančních 
výchylek a na vydatnosti rezonance. Pracovní rozsah motoru je v této práci uvažován do 
6000 min
-1
. Hodnoty kritických otáček se zvýrazněním otáček, které patří do provozních 
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Kritické otáčky [min] 
prvního vlastního kmitání druhého vlastního kmitání 
0,5 82957,682 218386,998 
1 41478,841 109193,499 
1,5 27652,561 72795,666 
2 20739,42 54596,75 
2,5 16591,536 43677,4 
3 13826,28 36397,833 
3,5 11851,097 31198,143 
4 10369,71 27298,375 
4,5 9217,52 24265,222 
5 8295,768 21838,7 
5,5 7541,607 19853,363 
6 6913,14 18198,917 
6,5 6381,36 16799 
7 5925,549 15599,071 
7,5 5530,512 14559,133 
8 5184,855 13649,187 
8,5 4879,864 12846,294 
9 4608,76 12132,611 
9,5 4366,194 11494,053 
10 4147,884 10919,35 
10,5 3950,366 10399,381 
11 3770,804 9926,682 
11,5 3606,856 9495,087 
12 3456,57 9099,458 
 
4.6 VÝPOČET VYNUCENÉHO TORZNÍHO KMITÁNÍ 
Výpočet byl proveden pomocí programu, který používá vedoucí práce. Potřebné vstupní 
parametry jsou: 
 průběh tlaku ve spalovacím prostoru, graf 3. 
 základní parametry klikového mechanismu, tabulka 3 a 4. 
 velikost redukovaných momentů setrvačnosti, tabulka 7. 
 tuhosti jednotlivých úseků redukované soustavy, tabulka 11. 
4.6.1 MOMENTY VZNIKAJÍCÍ V ÚSECÍCH KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Výstupem programu je závislost velikosti maximálních krouticích momentů na otáčkách 
klikového hřídele. Tyto momenty vznikají vlivem vynuceného torzního kmitání. Úseky jsou 
rozděleny podle obrázku 30. V grafu 18 je vykreslen průběh kladných maximálních krouticích 
momentů v jednotlivých úsecích klikového hřídele. Maximální krouticí moment je asi 
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vykreslen průběh záporných maximálních krouticích momentů. Maximální záporný krouticí 
moment je asi přibližně Mmin = −512 Nm.  
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Graf 19: Průběh záporných krouticích momentů. 
 
4.6.2 VELIKOST NATOČENÍ VOLNÉHO KONCE KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Dalším výstupem programu byla velikost natočení volného konce klikového hřídele (torzní 
kmitání řemenice). Kmitání by mělo být co nejmenší, protože v této části klikového hřídele je 
pohon dalších agregátů (rozvody, olejové čerpadlo a podobně).  V grafu 20 jsou zobrazeny 
volné torzní kmity konce klikového hřídele. Velké výchylky jsou dány velkou 
nerovnoměrností chodu dvouválcového motoru s nerovnoměrným zážehem. Při výpočtech byl 
použit setrvačník z válcové jednotky Škoda 1,2 HTP, ale pro tuto válcovou jednotku by byl 
vhodnější setrvačník s větším momentem setrvačnosti. Výsledek je výrazně zkreslený, 
































TOZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
 











































5 NAPĚŤOVÁ ANALÝZA 
Napěťová analýza byla provedena metodou konečných prvků v programu SolidWorks 
Simulation. Tento program má výhodu v uživatelsky jednoduché simulaci pružných vazeb, 
jako je uložení v kluzném ložisku. Naproti tomu v častěji používaném programu Ansys je 
potřeba vytvořit sít prutů ve tvaru hvězdice. Kde tyto pruty mají možnost se lineárně 
deformovat jen v tlakovém směru. Následně se těmto prutům přiřadí lineární tuhost 
odpovídající tuhosti kluzného ložiska.  
5.1 PŘÍPRAVNÉ OPERACE NAPĚŤOVÉ ANALÝZY 
Praktický výpočet programu využívající metodu konečných prvků probíhá tak, že za pomoci 
3D modelovacího programu (v mém případě Proengineer) se připraví geometrický model 
tělesa, který se spojitě, beze zbytku rozdělí na prvky konečných rozměrů. O tomto rozdělení 
se rozhoduje během tvorby sítě. Dále je pak potřeba všem vytvořeným prvků přiřadit 
parametry materiálu (pro izotropní lineárně elastický materiál modul pružnosti a Poissonovo 
číslo). Dalším krokem je stanovení okrajových podmínek. Sem patří umístěný vazeb a 
zatížení.  
5.1.1 VOLBA MATERIÁLU 
Klikové hřídele méně namáhaných strojů jsou vyráběné z konstrukčních nebo ušlechtilých 
uhlíkových ocelí s pevností v tahu 500 až 700 MPa. Pro vysokozatížené hřídele se používá 
ušlechtilá ocel s pevností v tahu nad 1000 MPa. Odlévané hřídele se vyrábějí z šedé, 
legované, očkované, tvárné nebo temperované litiny. V prezentované práci je materiál volen 
ocel dle ČSN 15 230.7. Porovnání mechanických vlastností této oceli s některými materiály 
používaných pro klikové hřídele jsou v tabulce 13.[7] 
Tabulka 13: Materiály používaných ocelí pro klikové hřídele. [12] 
 Rm [MPa] Re [MPa] Tvrdost [HB] 
15 230.7 1180 710 359 
12 041 1374 900 380 
12 050 530 305 225 
14 240 880 530 280 
15 131 834 490 250 
  
5.1.2 VÝPOČET RADIÁLNÍ TUHOSTI KLUZNÉHO LOŽISKA 
Velikost ložiskové vůle byla volena jako tisícina průměru hlavního čepu: 
     
   
    
            (44) 
Ložisková vůle má vliv například na tvorbu hydrodynamické vrstvy a na třecí ztráty v ložisku 






na volbě materiálu kluzných dvojic, kvality povrchů a použití motorového oleje. Proto tato 
volba ložiskové vůle slouží pouze pro výpočet napěťové analýzy. [7] 
Tuhost ložiska cloz [
 
 
] se stanoví podle následujícího vzorce: 
     
          
        
, (45) 
kde Fp_max [N] je maximální síla od tlaku plynů. 
5.1.3 OKRAJOVÉ PODMÍNKY 
Klikový hřídel je uchycen v pružných vazbách v radiálním směru na hlavních ložiskách 
klikového hřídele. Tuhost této vazby je stanovena z předchozího výpočtu 
(cloz = 503311900 Nm
-1
). Na ojniční čep působí maximální síla od tlaku plynů 
(Fp_max = 38654  N). Krouticí moment působí na přírubu uchycení setrvačníku. Velikost 
tohoto momentu byla stanovena v kapitole 4.6.1. Na ploše přechodu hřídele do volného konce 
je pevná vazba, která eliminuje natáčení hřídele a případný posuv v axiálním směru. Krouticí 
moment pak působí od příruby setrvačníku po plochu této pevné vazby. Okrajové podmínky 
jsou znázorněny v obrázku 31. Pro statickou úlohu, která je řešena, je potřeba zajistit 
jednoznačnou polohu tělesa v prostoru (počet stupňů volnosti tělesa je 0).  
 
Obrázek 31: Okrajové podmínky napěťové analýzy. 
3D model připravený v programu Proengineer je potřeba převést do univerzálního formátu 
souboru step, který se pak vloží do programu SolidWorks Simulation. Okrajové podmínky 








Obrázek 32: počáteční podmínky v programu SolidWorks Simulation. 
5.1.4 TVORBA SÍTĚ 
Solidworks Simulation tvoří sít pomocí Jacobiho bodů (pro první výpočet byl použit 
kvadratický čtyřuzlový prvek sítě). Volba typu prvku je velmi důležitá, protože může ovlivnit 
hodnotu maximálního napětí. Kvadratický dvacetiuzlový prvek lépe vystihuje lokální 
koncentraci napětí i při použití hrubé sítě.  V programu se dá zvolit maximální velikost hrany 
prvku, která byla zvolena na 3 mm. Dále bylo provedeno zjemnění sítě v místech 
očekávaného maximálního napětí a v místech očekávané koncentrace napětí jako v rádiusech 
přechodu zalomení a hlavního ložiska klikového hřídele. Tato zjemněná sít se pak 
automaticky plynule napojila na stávající sít celého modelu. Maximální velikost prvku u 
zjemněné sítě byla zvolena na 1 mm. V obrázku 33 je zobrazena vytvořená sít. Hustotu sítě 
volí výpočtář na základě svých zkušeností. V případě příliš husté sítě trvá výpočet řešení 
dlouho (nebo pro nedostatek operační paměti není možné úlohu vyřešit), naopak řídká síť 
může vést k podhodnocení napětí, zejména v oblasti vrubů a ostrých přechodů. Vytvořená sít 
má celkem 606388 uzlů a 419632 elementů. Tento počet není příliš vysoký, a proto tato úloha 







Obrázek 33: Síť klikového hřídele pro předběžný výpočet. 
5.2 PŘEDBĚŽNÝ VÝSLEDEK NAPĚŤOVÉ ANALÝZY 
Výsledek napěťové analýzy se získá spuštěním řešiče, což je program, který na základě 
vstupních hodnot sestaví a vyřeší soustavu rovnic s neznámými posuvy a z nich spočítá 
přetvoření a napětí. Bez zadání všech vstupních hodnot nelze řešič spustit, nelze proto řešit 
nepřímé úlohy. Solidworks Simulation obsahuje program na zpracování výsledků, který 
umožňuje zobrazit výsledek jako napětí rozložené v tělese například podle kritéria von Mises. 
Dále si vytvoří barevnou mapu, která určitému rozsahu napětí přiřadí danou barvu. Nejčastěji 
se používá pro nejnižší hodnoty napětí tmavě modrá barva, která přechází přes zelenou a 
žlutou barvou do červené barvy, která zobrazuje nejvyšší hodnoty napětí. Předběžný výpočet 
napěťové analýzy slouží především pro ověření správnosti výsledku a pro porovnání vlivu 
různého nastavení sítě na velikosti napětí. 
Napětí von Mises [MPa] je definováno vztahem [13]: 
           √
 
 
[(     )  (     )  (     ) ],  (46) 
kde σ1, σ2, σ3 jsou hlavní napětí [MPa].  
Další možné kritérium je maximální smykového napětí (Tresca) [MPa], které jé dáno vztahem 
[13]: 
             , (47) 






Rozdíl mezi kritérii von Mises a Tresca není příliš velký. Obě podmínky se liší maximálně o 
15,5 % a obě podmínky jsou v praxi použitelné. Kritérium maximálního smykového napětí 
(Tresca) je konzervativnější než kritérium napětí von Mises. Obě podmínky byly mnohokrát 
ověřovány experimentálně s výsledkem, že obě podmínky se dají použít. Skutečné zkoušky 
krutu použité k analýze čistého smyku ukázaly, že kritérium napětí von Mises udává přesnější 
výsledky než teorie maximálního smykového napětí (Tresca). [13] 
Předpoklady výsledku první napěťové analýzy (obrázek 34): 
 maximální napětí se nachází v rádiusech ojničního nebo hlavního čepu, 
 maximální napětí se nachází na zalomení, které je blíž setrvačníku, 
 vlivem síly od tlaku plynů se zalomení bude přibližně deformovat podle obrázku 35, 
 klikový hřídel se zkroutí v oblasti mezi setrvačníkem a volným koncem hřídele 
vlivem působení krouticího momentu. 
Postup řešení napěťové analýzy je vhodný, pokud bude výsledek odpovídat těmto 
předpokladům.  
 
Obrázek 34: Předpokládaný výsledek napěťové analýzy. 
Předběžný výsledek napěťové analýzy je zobrazen v obrázku 35. Napětí je zobrazeno podle 
kritéria von Mises s deformovaným tvarem. Maximální napětí vyšlo 936,6 MPa v místě 







Obrázek 35: Předběžný výsledek napěťové analýzy. 
 
 
5.2.1 ZÁVISLOST SÍTĚ NA MAXIMÁLNÍM NAPĚTÍ 
Bylo provedeno porovnání, jak nastavení sítě ovlivňuje výsledek maximálního napětí, viz 
tabulka 14. 
Z uvedeného porovnání vyplývá, že druh prvku sítě na maximální napětí nemá vliv. Největší 
vliv na maximální napětí má velikost prvku neboli jemnost sítě. Pro další výpočty budu 
počítat s variantou sítě 7 (viz tabulka 14), tj. velikost prvku sítě 2,0 mm, velikost prvku sítě 

















Výsledky z napěťové 
analýzy pro 4 uzly 
Výsledky z napěťové 
analýzy pro 29 uzlů 
1.síť 2,0 4 uzly 790,4 
  
2.síť 2,0 29 uzlů 790,4 
3.síť 1,0 4 uzly 936,6 
  
4.síť 1,0 29 uzlů 936,6 
5.síť 0,5 4 uzly 1045,3 
  
6.síť 0,5 29 uzlů 1045,3 
7.síť 0,4 4 uzly 1160,7 
  







5.2.2 VLIV PŘECHODŮ V KRITICKÉM MÍSTĚ NA VELIKOST NAPĚTÍ 
Bylo provedeno porovnání tvaru přechodů v kritickém místě na hodnotě maximálního napětí. 
Výpočet byl proveden v místě maximálního napětí z předběžné napěťové analýzy s použitím 
sítě 7 z předchozího kroku. Vliv velikosti rádiusu na hodnotě maximálního napětí je uveden 
v tabulce 15. Hodnota maximálního napětí zůstala na vysoké hodnotě (nad mezí kluzu 
voleného materiálu) i při hodnotě rádiusu R = 4 mm.  Proto bylo provedeno porovnání tvaru 
přechodů podle tabulky 16.  Při použití těchto přechodů klesla hodnota maximálního napětí na 
přijatelnou úroveň. Nevýhoda těchto přechodů je v tom, že zmenšuje plochu hlavního čepu 
klikového hřídele. Proto klesá i opěrná plocha pro kluzná ložiska a měrný tlak zatížení ložiska 
roste.   
Tabulka 15: Vliv velikosti radiusů v kritickém místě na hodnotě maximálního napětí. 
Tvar přechodu Maximální 
napětí [MPa] 



















Tabulka 16: Vliv tvaru přechodu v kritickém místě na hodnotě maximálního napětí. 
Tvar přechodu Maximální 
napětí 
[MPa] 








5.3 VÝSLEDNÁ NAPĚŤOVÁ ANALÝZA 
Dle kapitoly 5.2.2 byla provedena úprava tvaru přechodů v kritickém místě klikového hřídele 
tak, aby napětí podle kritéria von Mises bylo co nejnižší. Výsledný klikový hřídel je zobrazen 
v obrázku 37. Síť byla zvolena dle kapitoly 5.2.1. Zvolená síť je zobrazena v obrázku 38. 
Velikost prvku sítě bylo 2,0 mm ve zjemnění pak 0,4 mm. Tato síť obsahuje 2175298 uzlů a 
1527019 elementů. Tato síť už klade vysoké nároky na výpočet, který zabral 8 GB operační 
paměti. Výpočet byl proveden pro dva zátěžné stavy. Okrajové podmínky zátěžných stavů 
jsou zobrazeny na obrázku 39 a 40. Byl zvolen konzervativní způsob volby zatížení, kdy na 






podmínkách nikdy nepůsobí maximální krouticí moment a maximální síla od tlaku plynů 
současně.  
 
Obrázek 36: Zvolené přechody klikového hřídele. 
 







Obrázek 38: Okrajové podmínky pro první zátěžný stav. 
 
 
Obrázek 39. okrajové podmínky pro druhý zátěžný stav. 
Výsledek napěťové analýzy je zobrazen na obrázku 41. Napětí je zobrazeno podle kritéria von 
Mises se zobrazením deformace v měřítku 70:1. Podobně je zobrazen druhý zátěžný stav 























Obrázek 41: napěťová analýza druhého zátěžného stavu. 
 
Tabulka 17: Velikosti napětí zátěžných stavů. 
 První zátěžný stav Druhý zátěžný stav 
Napětí podle kritéria von Mises σms_a, σms_b 458,6 [MPa] 242,3 [MPa] 
První hlavní napětí σ1_a, σ1_b 438,4 [MPa] 190,7 [MPa] 
Třetí hlavní napětí σ3_a, σ3_b -462,2 [MPa] -169,2 [MPa] 
 
5.4 STANOVENÍ BEZPEČNOSTI K MEZI ÚNAVY 
Pro výpočet bezpečnosti k mezi únavy byla použita metoda, která vyhodnocuje dva zátěžné 
stavy maximální deformace. Tato metoda porovnává průběh napětí v součásti k povrchovým 
vrstvám. Rozdíl napětí uvnitř součásti a na jejím povrchu je mírou náchylnosti k únavovému 
porušení součásti. Vstupními hodnotami pro výpočet bezpečnosti jsou materiálové 









Tabulka 18: Materiálové charakteristiky zvoleného materiálu. 
 Symbol Hodnota 
Mez pevnosti Rm 1180 [MPa] 
Mez kluzu Re 710 [MPa] 
Mez únavy v ohybu σc_o 590 [MPa] 
Mez únavy v tahu σc_t 531 [MPa] 
 
5.4.1 VÝPOČET EKVIVALENTNÍHO NAMÁHÁNÍ 
Maximální a minimální hodnota ekvivalentního napětí: 
V místě maximálního napětí byly určeny hodnoty maximálního napětí podle kritéria von 
Mises a velikosti hlavních napětí σ1 a σ3, viz tabulka 17. Z těchto napětí se určuje ekvivalentní 
namáhání (σe_max, σe_min), které je charakterizováno středním napětím σm a amplitudou σa. 
Hodnoty ekvivalentního namáhání jsou uvedeny v tabulce 20. [14] [15] 
Maximální hodnota ekvivalentního namáhání: 
           (    )           (48) 
kde        [MPa] je maximální hodnota ekvivalentního napětí 
Minimální hodnota ekvivalentního namáhání: 
           (    )         (49) 
kde        [MPa] je minimální hodnota ekvivalentního napětí. 
Amplituda ekvivalentního napětí [15] je: 
   
             
 
 . (50) 
Střední hodnota ekvivalentního napětí [15] je: 
   
             
 









Tabulka 19: Hodnoty napětí ekvivalentního namáhání. 
 Symbol Hodnota napětí [MPa] 
Maximální hodnota ekvivalentního namáhání        458,6 
Minimální hodnota ekvivalentního namáhání        242,3 
Amplituda ekvivalentního napětí    108,15 
Střední hodnota ekvivalentního napětí    350,45 
 
5.4.2 VÝPOČET SOUČINITELŮ MEZE ÚNAVY 
Mez únavy se koriguje pomocí příslušných součinitelů, které lépe vystihují reálnou součást. 
Výpočet poměrného gradientu: 
Poměrný gradient má podstatný vliv na tvorbu cyklických deformací v povrchové vrstvě 
materiálu. Výběr bodů pro výpočet poměrného gradientu je zobrazen v obrázku 43. 
Vzdálenost těchto bodů je 6,7 mm. Hodnota poměrného gradientu je uvedena v tabulce 20. 
[14] 
Poměrný gradient [14] je definován: 
   
 
   
(
       
|    ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅|
)  (52) 
kde σb1 [MPa] je napětí v bodě 1, σb2 [MPa] je napětí v bodě 2, |    ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅| [mm] je vzdálenost 
vybraných bodů. 
Tabulka 20: Velikost poměrného gradientu. 
 Symbol Hodnota 
Napětí v bodě 1     458,6 [MPa] 
Napětí v bodě 2     87,5 [MPa] 
Vzdálenost mezi body |    ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅| 6,7 [mm] 










Obrázek 42: Výběr bodů pro výpočet poměrného gradientu. 
Korekční součinitel 
V korekčním součiniteli je zahrnut vliv způsobu zatěžování a vliv velikosti tělesa. Korekční 
součinitel ks [-] je dán vztahem [14]  
     
    
    
  
 
   
      (53) 
kde Dvz [mm] je průměr zkušebního vzorku, za který byl dosazen průměr hlavního ložiska 
Dhc. 
Součinitel vrubu a koncentrace napětí 
Součinitel koncentrace napětí α [-] se neaplikuje na řešení únavové úlohy, protože nukleační 
proces trhliny probíhá v plasticky deformované oblasti vrubu. Proto se zavádí únavový 
součinitel koncentrace napětí neboli součinitel vrubu β [-]. Součinitel vrubu je funkcí nejen 
geometrie, ale také materiálu a způsobu zatěžování. Součinitel vrubu se nejpřesněji určuje 
jako poměr meze únavy vzorku k mezi únavy vzorku s vrubem. Nebo se dá vyčíslit poměr β 
k α z poměrného gradientu[14]: 
 
 
   √     
 (     
  
   











Součinitel povrchu [14] je: 
       
 ,   (55) 
kde ka [-] je součinitel povrchu pro obráběné plochy v oblasti maximálních napětí, a a b jsou 
koeficienty povrchu. Pro jemně obráběný povrch jsou koeficienty a = 4,51, b = -0,265. 
Součinitel spolehlivosti [14]: 
Součinitel spolehlivosti se stanovuje z důvodu rozptylu dat závislosti meze únavy na mezi 
pevnosti materiálu. Součinitel spolehlivosti: 
             (56) 
kde z [-] je náhodná normovaná veličina. Pro spolehlivost 99 % je z = 2,326, koeficient 
spolehlivosti je potom kc = 0,81 [-].   
Tabulka 19: Koeficienty ovlivňující mez únavy. 
 Symbol Hodnota 
Součinitel povrchu ka 0,74 [-] 
Součinitel spolehlivosti kc 0,81 [-] 
Součinitel vrubu a koncentrace napětí β/α 1,02 [-] 
Korekční součinitel    1,32 [-] 
 
5.4.3 VÝPOČET BEZPEČNOSTI K MEZI ÚNAVY 











  [ ] (57) 
Po dosazení hodnot do rovnice (57) byla výpočtem stanovena bezpečnost k mezi únavě 
k = 1,88. Pokud bezpečnost k mezi únavy vyjde větší než 1, potom by součást měla vydržet 
neomezený počet cyklu (107). Vzhledem k možné variaci zátěžného napětí a odchylek 
únavových charakteristik materiálu (vlivem prostředí, teplotnímu namáhání, vibrace…), se 










V této diplomové práci byl proveden rozbor kinematiky zadaného klikového mechanismu. 
Z tohoto rozboru byly získány průběhy sil, které v klikovém mechanismu působí. Další část 
diplomové práce se zabývala možnostmi vyvážení zadaného klikového mechanismu. Byla 
vybrána varianta klikového hřídele, kde bylo provedeno silové vyvážení rotačních hmot a 
poloviční momentové vyvážení posuvných hmot I. řádu. Druhá polovina posuvných hmot I. 
řádu byla vyvážena pomocí vyvažovacího hřídele, který se otáčí stejnými otáčkami, ale 
v opačném směru než klikový hřídel. Dále byla provedena redukce klikového mechanismu na 
náhradní soustavu, pomocí které byly určeny průběhy momentů v jednotlivých úsecích 
klikového hřídele. Z těchto průběhů byl získán maximální a minimální krouticí moment, které 
sloužily jako zatěžující krouticí momenty pro napěťovou analýzu. Po odladění parametrů sítě 
(metoda konečných prvků) modelu klikového hřídele a zvolení přechodů z hlavního 
klikového čepu do zalomení byla provedena výsledná napěťová analýza. Tato analýza 
sloužila pro získání ekvivalentního zatěžujícího cyklu pro výpočet bezpečnosti vzhledem 
k mezi únavy. Po zhodnocení bezpečnosti bylo konstatováno, že výsledný klikový hřídel má 
neomezenou životnost vzhledem k provedeným výpočtům. Z této diplomové práce tedy 
vyplývá, že navržená varianta klikového mechanismu může být použita pro pohon malého 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
A [m] rameno působiště sil 
a [m] rameno nevyvážených hmot 
ac [ms
-2
] zrychlení pístní skupiny 
b [m] rameno vývažku 






] matice tuhosti 
cloz [Nm
-1
] tuhost ložiska 
Dhc [m] průměr hlavního čepu 
dhrid [m] vnější průměr hřídele 
Doc [m] průměr ojničního čepu 
dotv [m] vnitřní průměr hřídele 
dp [m] roztečný průměr děr pro uchycení setrvačníku 
Dred [m] průměr redukovaného hřídele 
Dvz [mm] průměr zkušebního vzorku 
Fc [kN] celková síla působící na píst 
Fo1 [kN] tlaková síla přenášená ojnicí 
Fo2 [kN] tlaková síla přenášená ojnicí 
Fp [kN] síla působící na píst od tlaku plynů 
Fp_max [N] maximální síla od tlaku plynu 
FposII. [kN] setrvačná síla posuvných hmot II. řádu 
Fr [kN] Radiální síla působící na klikový čep 
Frod [kN] odstředivá síla působící na klikový čep 
Fs [kN] setrvačná síla pístu 
Ft [kN] tečná síla působící na klikový čep 
G [MPa] modul pružnosti ve smyku 
I [-] jednotková matice 
Jojr [kgm
2
] redukovaný moment setrvačnosti rotačního podílu ojnice 
Jp [m
4
] polární moment 
Jpoh_vyv [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti kola pohonu vyvažovacího hřídele 
Jpos_hmot [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti posuvných hmot 
Jpred_konec [kgm
-2





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
Jpriruby [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti příruby setrvačníku 
Jred_prid_hmot [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti přídavné hmoty 
Jred0 [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti prvního kotouče red. soustavy 
Jred1 [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti druhého kotouče red. soustavy 
Jred2 [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti třetího kotouče red. soustavy 
Jred3 [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti čtvrtého kotouče red. soustavy 
Jred4 [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti pátého kotouče red. soustavy 
Jremenice [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti řemenice 
Jsetrvacniku [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti setrvačníku 
Jvyv_hrid [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti vyvažovacího hřídele 
Jzalomeni [kgm
-2
] redukovaný moment setrvačnosti zalomeni klikového hřídele 
K [Nmsrad
-1
] matice tlumeni 
k [-] bezpečnost k mezi únavy 
ka [-] korekční součinitel 
kc [-] součinitel spolehlivost 
ks [-] korekční součinitel 
l [m] délka ojnice 
Lhc [m] délka hlavního čepu 
lkc [m] délka volného konce řemenice 
Loc [m] délka ojničního čepu 
lp [m] délka příruby pro setrvačník 
Lram [m] délka ramene kliky 
lred [m] délka redukovaného hřídele 
lred_zalomeni [m] redukovaná délka zalomeni 
M [kgm
2
] matice momentu setrvačnosti 
Mbk [Nm] amplituda budícího momentu 
Mk [kN] točivý moment 
Mkis [Nm] střední indikovaný moment 
Mmax [Nm] maximální kroutící moment 
Mmin [Nm] minimální kroutící moment 
mn [kg] hmotnost nevyvážených hmot 
mp [kg] hmotnost pístu 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
mpos_hmot [kg] redukovaná hmotnost posuvných hmot 
MposI [Nm] moment vzniklý od pos. hmot I. řádu 
Mr [Nm] moment vzniklý od rotačních hmot 
mrot [kg] hmotnost rotační části ojnice  
mv [kg] hmotnost vývažku 
N [Hz] vlastní frekvence 
n [-] počet vzorku točivého momentu 
N1 [Hz] první vlastní frekvence 
N2 [Hz] druhá vlastní frekvence 
nkr1 [min
-1
] kritické otáčky 1. tvaru kmitání 
nkr2 [min
-1
] kritické otáčky 2. tvaru kmitání 
p [MPa] tlak ve válci 
patm [MPa] atmosférický tlak 
Ps [kW] střední indikovaný výkon 
Q [Nm] působení vnějších sil 
q [-] vektor zobecněných souřadnic 
r [m] poloměr kliky 
Re [MPa] mez kluzu 
Rm [MPa] mez pevnosti 
rn [m] poloměr nevyvážených hmot 
rv [m] poloměr vývažku 
s [m] dráha pístu 
Sp [cm
2
] plocha pístu 
u [-] převod přídavné hmoty 
Vc [cm
3
] objem válce motoru 
Vk [cm
3
] kompresní objem 
vloz [m] ložisková vůle 
w [-] vektor amplitud 
x [-] vlastní vektor 
z [-] náhodná normovaná veličina 
α [rad] úhel natočení klikového hřídele 
α [-] součinitel koncentrace napětí 
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εG [MPa] poměrný gradient 
κ [-] řád harmonické složky 
λ [-] klikový poměr 
λvc [-] vlastní číslo 
σ1 [MPa] první hlavní napětí 
σ2 [MPa] druhé hlavní napětí 
σ3 [MPa] třetí hlavní napětí 
σa [MPa] amplituda napětí 
σb1 [MPa] napětí v bodě 1  
σb2 [MPa] napětí v bodě 2 
σc_min [MPa] minimální hodnota ekvivalentního namáhání 
σc_o [MPa] mez únavy v ohybu 
σc_t [MPa] mez únavy v tahu 
σe_max [MPa] maximální hodnota ekvivalentního namáhání 
σm [MPa] střední hodnota napětí 
σms_a [MPa] maximální napětí von Mises prvního zátěžného stavu 
σms_b [MPa] maximální napětí von Mises druhého zátěžného stavu 
σvon_mises [MPa] napětí von Mises 
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